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Abstract
Whenthepropulsionshaftingsystem ofmarinedieselengineisdesigned,
thevibratorystressesonshaftsshouldbereviewedandbesatisfiedwith
limits which are laid down by classification societies.In addition,the
torsionalvibrationaspectsforcrankshaftofmainenginearerequestedto
becheckedbyenginedesigners.
Especialy,forthe4,5,and6-cylinderengines,the2ndordermoment
compensator(s)maybeinstaledtocompensatetheexternalmomentsof
engine and not to excite the hul girder vibration. This moment
compensatorwhichismountedonforeand/orafter-endofengineisdriven
bytherolerchaindriveforsomeofMAN B&W 2-strokedieselengines.
Whiletheengineisrunning,therolerchainisworndown,whichcauses
theextensionofrolerchain.Thechainthereforeshouldbecheckedand
tightenedbyperiodsinordertokeepitsfunctionality.
However,whenthetorsionalangularaccelerationofchaindriveexceeds
thecertainlimit,thechainwilsuffertheexcessiveslackandtransverse
vibration.Thismaycausefatigue,wearordamageonthechainandthe
chainultimatelymaybebroken.
Theresearchobjectofthisthesisistoreview factorswhichaffecton
theangularaccelerationofchaindriveandtofindouthow todecreasethe
angularacceleration ofdriving chain by checking factorswhichhavea
majorcontributiontoaccelerationreductionusingthestatisticalmethodof
DOE(design ofexperiment),correlation analysis and regression analysis
methods.
제 1장 서 론
디젤기관 추진축계의 비틀림진동 계산은 1900년대 Bauer가 이에 관한 논문
을 발표한 이래 많은 사람들의 노력에 의하여 현재 그의 기본적인 것은 완성
된 단계에 있다[1].그러나 아직도 감쇠에너지,프로펠러의 부가수,그리고 프
로펠러 토크변동 하모닉스와 그의 위상 등의 불확실성으로 인하여 완벽한 계
산은 못하고 있는 실정이지만 컴퓨터와 프로그램 기술의 발달,측정 장비의
성능 향상에 따른 측정기술의 고도화와 더불어 수많은 박용엔진과 선박 추진
축계에 대한 측정 결과를 바탕으로 대략 고유진동수는 ±3%이내,공진점에서의
진폭은 ±15% 이내의 오차 범위에서 예측할 수 있는 단계에 까지 와 있다.
선박의 추진축계를 설계할 경우 통상 선급협회의 규정에 따라 축경을 결정
하고 축경에 따라 축계의 치수를 결정한다.그러한 다음 기관의 사용회전수
범위 내에 비틀림 진동의 공진점이 존재하는 가를 검토하고 공진점이 있을 때
에는 그로 인한 공진진폭과 부가응력을 추정하여 위험정도를 파악한다.추정
한 값이 규정치보다 클 경우 이들 공진점을 기관사용회전수 밖으로 이동시키
기 위하여,또는 규정치보다 낮은 값으로 하기 위하여 통상 몇 번의 시행착오
법에 의해 축계치수를 변경하거나 추진기나 플라이휠의 관성모멘트를 변경시
켜 최적추진축계의 제치수를 결정하게 된다.
한편 4,5,6기통 엔진의 경우,엔진으로부터 발생되는 2차 수직방향 모멘트
의 진동수가 선체의 고유진동수와 일치할 경우 공진에 의해 선체에 과도한 진
동이 발생할 수 있는데 이를 방지하기 위해 엔진의 양끝단 또는 한쪽 끝단에
2차 모멘트 콤펀세이터(2ndordermomentcompensator)를 설치하여 엔진으로
부터 발생하는 2차 자유모멘트를 감소시킨다.MAN B&W 2행정 디젤엔진의
경우,엔진의 구동 동력으로 2차 모멘트 콤펀세이터를 크랭크축과 롤러체인으
로 연결하여 구동하게 되는데,크랭크축으로부터 과도한 진동이 전달되면 롤
러체인의 처짐이나 과도한 병진운동에 의해 롤러체인,체인드라이브,체인 휠,
가이드 바 등과 같이 체인 구동시스템에 조기마모 및 손상이 발생하게 된다.
따라서 엔진 원제작사는 이러한 체인이 과도한 진동에 노출되지 않도록 체인
드라이브에서의 각가속도 규제치를 정해 두고 있다[2].
본 연구에서는 이러한 추진축계를 설계할 때 체인드라이브 시스템의 각가속
도 저감방안을 제시하기 위하여 축계의 비틀림 각가속도에 영향을 미치는 영
향요소를 살펴보고,이들 영향요소들의 영향도를 구하기 위하여 통계적 방법
인 실험계획법을 적용하였으며 상관분석,회귀분석을 실시하여 회귀식을 구하
고 이 회귀식을 이용하여 비틀림 진동 각가속도를 최적화하고자 한다.
제 2장 체인 구동시스템과 체인 구동 휠의
각가속도
2.12차 모멘트 콤펀세이터와 롤러 체인 구동시스템
세계적인 선박용 엔진 원제작사 중의 하나인 MAN B&W DieselA/S사에
서 설계한 일부 엔진은 롤러 체인 드라이브를 가지고 있으며 이 체인 드라이
브는 Fig.2.1(a)에서 보는 바와 같이 크랭크축과 캠축 사이에 연결된 롤러
체인을 통하여 캠축을 구동한다.
통상 이러한 롤러 체인은 한 개당 3～4kgf정도의 대형으로서,100여개의
링크로 구성되기도 한다.엔진의 운전과 함께 롤러 체인은 점진적인 마모를
겪게 되는데,이러한 마모로 인해 그 길이가 늘어나게 된다.따라서 체인 시스
템이 정상적으로 작동하기 위해서는 체인을 주기적으로 점검하고 늘어남의 정
도에 따라 체인 죄임장치(chaintightener)를 이용하여 팽팽하게 다시 죄어 주
어야 한다.
2.1.1롤러 체인
감아걸기 전동 장치에서 회전 속도가 비교적 느린 속도 (1～4m/s)로 두 축
사이에 전달하고,회전력이 크고 확실한 운동을 전달할 필요가 있을 때 체인
전동 장치(chaintransmission)를 사용한다.체인은 많은 금속 링크를 연결한
것으로 한 개 한 개의 링크는 가요성이 없으나 전체로 보면 가요성이 있는 매
개절과 같은 역할을 하여 가요성이 있는 중간 매개체로 취급하여도 무방하다.
체인 전동기구는 초기 장력이 거의 없어 축 받침의 마모가 적고 미끄럼이 없
어 정확한 속도비를 유지할 수 있으며,또 축간 거리가 짧고 큰 동력을 전달
할 때 사용한다.그러나 운전 중에 소음과 진동이 발생하여 고속회전에는 적
합하지 않다.
(a)Aftersidemainchain (b)Foresidechain
Fig.2.1 Chaindrivesystem ofMAN B&W S70MC-Cengine
(from MAN B&W drawings)
롤러 체인은 Fig2.2와 같이 강판으로 만든 롤러 링크 판(rolerlinkplate)
을 핀으로 연결한 것으로,마모를 적게 하기 위하여 핀과 부싱(bushing)및
롤러를 겹쳐서 조립하고 핀과 부싱 롤러는 2중으로 회전대우(回轉對偶,
turningpair)를 이루고 있다.롤러와 체인 휠 사이에는 구름 대우를 이루어
회전을 원활하게 전할 수 있다[3].
Fig.2.2 Rollerchainlink(figurefrom Dongbocompany)
2.1.2롤러 체인 스프로킷 휠
롤러 체인 스프로킷 휠(rolerchainsprocketwheel)이란 롤러 체인을 감는
이(齒)가 있는 기어를 말하며,이의 모양은 체인이 스프로킷 휠에 진입하거나
또는 퇴거할 때 Fig.2.3과 같이 이의 중간으로 롤러가 안정하게 맞물리도록
롤러의 반경보다 약간 큰 반경의 원호로 된 곡선 모양이다.
Fig.2.3 Chainlinkandpolygonofsprocketwheel[4]
체인의 피치를 P,스프로킷 휠의 회전수를 N,잇수를 Z라 하면,체인의 평
균속도 Vm은 다음과 같다[3].
Vm=PZN
Fig.2.3에서와 같이 스프로킷 휠이 일정한 각속도 ω로 회전하면 체인은 스
프로킷 휠에 있어서 다각형의 꼭지점일 때 속도는 최대가 되고 다각형 변의
중앙은 최소의 속도가 된다.즉,
Vmax= D2ω
Vmin=(D2cos πZ)ω (단, ω= 2πN= 2π VmZP )
cos πZ=
D2-P2
D 이므로
Vmax= D2
2πVm
ZP =
πD
ZPVm
Vmin=(D2 D2-P2D )2πVmZP
Vmin= π D
2-P2
ZP Vm
이 되어 ω가 일정한 경우에 체인의 속도는 Vmax와 Vmin 사이에서 끊임없이
주기적으로 변화한다(Fig.2.4참조).지금 속도 변화율을 λ라고 하면
λ= bdab
이며,여기서
bd= ac= D- D2-P2= D-Dcos πZ
ab=D
이므로
λ=
D-Dcos πZ
D = 1-cos
π
Z ≒
π2
2Z2
또한
sin πZ =
P
D ≒
π
Z
∴ λ= P
2
2D2
체인의 속도는 이와 같이 변화가 있으므로 장력에도 변동을 일으키는데 이
러한 변동을 다각형 운동(polygonalaction)이라 부르며 소음과 진동의 원인이
되고,이는 또한 종동 스프로킷 휠의 각속도를 변동하게 한다.그러나 스프로
킷 휠의 지름을 가급적 크게 하고 피치를 작게 하면 실용상 체인 속도와 종동
스프로킷 휠의 변동은 거의 무시할 수 있을 정도로 작게 할 수 있다.Fig.2.5
에서 나타나는 바와 같이 스프로킷 휠의 잇수가 25개 이상이 되면 속도 변동
율(Vmax-VminVmax ×100%)이 1% 이하가 되므로 체인의 속도가 10m/s이상
이 되고 높은 동력을 전달해야 할 경우 통상 30～40개 이상의 잇수를 가진
스프로킷 휠을 사용한다.
Fig.2.4 Sprocketwheelandpolygonalaction[3]
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Fig.2.5 Polygonaleffectaccordingtonumberofchainteeth[5]
2.1.3체인 죄임장치
엔진을 운전함에 따라 롤러 체인은 마모를 겪으면서 부차적으로 그 길이가
늘어나게 되는데 이를 보상하여 체인시스템의 기능을 유지하기 위해 체인을
점검 및 유지보수 주기에 따라 점검하여 다시 죄어 주어야 한다.이러한 목적
을 위해 종동 스프로킷 휠을 체인 죄임장치(Fig.2.6참조)에 설치하고 종동
스프로킷 휠을 이용하여 체인을 죄는데 사용한다.
엔진의 운전 중에 크랭크축의 비틀림진동과 체인의 다각형운동으로 인해 체
인에 걸리는 부하가 변하게 되고 이는 체인의 횡진동을 유발시키고 이 진동이
심하게 되면 크랭크축의 구동력을 정확하게 캠축에 전달하지 못하게 된다.이
로 인해 롤러 체인과 스프로킷 휠의 손상,엔진 착화시기의 변화 및 나아가
엔진 전체 진동을 증가시키게 된다.따라서 이러한 현상을 방지하기 위하여
체인 죄임장치를 이용하여 체인을 죄어 체인이 과도한 진동을 일으키지 않도
록 한다.그러나 체인을 과도하게 죄어 체인에 걸리는 인장강도가 지나치게
커지면 체인의 원활한 운동을 방해하게 되고 심하면 체인의 파단부하
(breakingload)를 초과하게 되어 체인이 절단되는 사고가 발생할 수 있다.
Fig.2.6 Chaintightener[6]
2.1.4가이드 바
스프로킷 휠의 축간 거리가 먼 경우 체인을 조인 후에도 체인의 자중에 의
해 처짐 현상이 발생하고 또 체인의 다각형운동,체인이 스프로킷 휠에 부딪
칠 때 발생하는 충격,엔진의 운전 중에 일어나는 크랭크축의 주기적인 토크
변동, 스프로킷 휠 축의 편심 등으로 인해 체인에 횡진동(transverse
vibration)이 발생하게 된다.가이드 바(guidebar)는 체인의 자유단 부분에 설
치되어 체인의 이동을 안내하면서 체인의 과도한 진동과 소음을 방지하는 역
할을 한다.이뿐만 아니라 롤러의 충격 시 발생하는 높은 응력을 감소시켜 롤
러의 수명을 연장하는데 도움이 된다[7].
가이드 바는 Fig.2.7의 (b)와 같이 금속막대의 한 쪽 면에 고무를 입힌 구
조로 되어 고무 부분이 롤러 체인의 롤러와 접촉하면서 체인의 이동을 안내한
다.체인과 가이드 바의 조립 시 체인을 팽팽하게 조인 상태에서 체인과 수평
되게 가이드 바를 정렬하는데 간혹 정열이 불량하거나 구동 스프로킷 휠의 비
틀림 진동이 심할 경우 롤러 체인에 과도한 횡진동이 발생한다.이 경우 고무
에 과도한 충격이 가해져 고무의 피로한도를 넘게 되면 Fig.2.8과 같이 고
무가 파손되어 탈락되게 된다.한편,롤러 체인의 롤러 링크 판에 의한 측면
충격에 고무가 탈락되지 않도록 결합면적을 넓히기 위해 둥근 형상으로 제작
한다.
가이드 바의 정렬방법은 롤러 체인이 팽팽하게 조여 진 상태에서 롤러와 가
이드바 간의 간격을 측정한 후,이 간격이 0～-1mm가 되도록 가이드바 뒷
면에 박판(shim)을 넣는다.-1mm의 의미는 가이드 바에 의해 체인이 1mm
눌러져 접촉력이 작용된 상태를 말한다.
(a)Forechaindrivesystem[6] (b)Guidebar
Fig.2.7 Forechaindrivesystem andguidebar
Fig.2.8 Damagedguidebarbyexcessivevibrationofrollerchain
2.1.5평형추
엔진을 포함한 선박 전체의 구조물은 고유진동수 및 진동모드를 가지는 진
동계를 형성하며,엔진에서 발생하는 각종 힘과 모멘트,선체 표면에 미치는
유체력,프로펠러에서의 변동 토크 및 추력이 기진력으로 작용하여 진동하게
된다.최적 설계에 근거하여 선박의 구조가 점차 경량화되고 강성이 저하되는
현실에서,적절한 해석에 의하여 진동을 최소화할 수 있는 방안을 설계 초기
부터 마련하는 것이 바람직하다.
엔진 구동부의 왕복 및 회전질량에 의하여 필연적으로 자유력과 자유모멘트
가 발생하며,크랭크스로우가 등간격으로 배치된 경우 자유력은 0이 되지만
자유모멘트는 존재하게 되어,이 중 1차 수직모멘트 M1V 및 2차 수직모멘트
M2V가 기진력으로 아래와 같은 조건에서 선박의 진동을 유발하게 된다.
-기진 주파수가 선박 구조의 고유진동수와 일치하거나 근접한 경우.
-엔진의 위치가 선박 진동 모드의 절점에 위치할 경우.
-기진력이 선박 구조에서 예상되는 감쇠를 초과할 경우.
자유모멘트를 최소화하기 위하여 실린더 착화 순서를 조정하는 방법 등이
있으나,이는 엔진의 성능 및 축계 진동에 영향을 미치므로 상세히 검토해야
한다.따라서 평형추에 의한 역위상의 모멘트를 발생시켜 기진력을 상쇄시키
는 방법이 사용된다.
4,5,6실린더 엔진은 2차 자유모멘트가 상당히 크게 나타나며,또한 선체
의 3절 혹은 4절 진동모드와 공진 위험이 있으므로 검토 후 필요시 다음과 같
은 방안을 적용할 수 있다.
-엔진의 앞쪽에 평형추 설치
-엔진의 뒤쪽에 평형추 설치
-엔진의 앞․뒤쪽에 평형추 설치
-선박에 전기구동 모멘트 콤펀세이터(momentcompensator)장착
가장 효과적인 방안은 선박 구조물의 해석 결과에 따라 선정되는데,선박
구조 진동모드의 절점이 엔진과 근접하지 않는 경우에는 엔진의 한쪽에만 평
형추를 설치하여 불평형력을 만들고,절점과 엔진과의 거리를 모멘트암으로
하는 불평형 모멘트를 발생시켜 자유모멘트를 상쇄시키면 된다.하지만,엔진
의 위치는 진동모드의 절점에 일반적으로 근접하며 해석의 오차를 감안하여
엔진의 앞·뒤에 평형추를 설치하여 자유모멘트을 0으로 상쇄시키거나,선박
구조의 진동 변위가 가장 큰 위치에 전기적으로 작동하는 모멘트 콤펀세이터
를 장착하는 것이 바람직한 방법이다[8].
2차 모멘트 콤펀세이터의 설치 여부는 선박을 설계하는 조선소에서 결정하
며,선체의 진동모드에서 선체진동 절점(nodalpoint)이 엔진 앞에 위치할 경
우 엔진의 선미 측에만 설치하고,절점이 엔진 가운데 위치할 경우 엔진의 선
수·선미 양측에 설치한다.일반적으로 6실린더 엔진의 경우 선미 측에만 설치
하고 2차 자유모멘트가 상대적으로 큰 4,5실린더 엔진의 경우에는 선수·선
미 양측에 설치한다.
2차 모멘트 콤펀세이터는 부채꼴 모양의 평형추(balancingweight)가 스프
로킷 휠에 조립된 구조로 롤러 체인의 의해 구동이 된다(Fig.2.12).
Fig.2.9 Vibrationmodeofhull[9]
(a)Locatedonaftend (b)After-endcompensatingmoment
Fig.2.10 After-end2ndordermomentcompensator[9]
(a)Locatedonforeend (b)Fore/aftercompensatingmoment
Fig.2.11 Fore-end2ndordermomentcompensator[9]
Fig.2.12 Balancingweight(MAN B&W drawing)
2.2롤러체인과 각가속도
스프로킷 휠의 축간 거리가 먼 경우 체인을 죄인 후에도 체인의 자중에 의
해 처짐 현상이 발생하고,또 체인의 다각형운동,체인이 스프로킷 휠에 부딪
칠 때 발생하는 충격,엔진의 운전 중에 일어나는 크랭크축의 주기적인 토크
변동,스프로킷 휠 축의 편심 등으로 인해 체인에 횡진동이 발생하게 된다.특
히 엔진의 가스 폭발력과 왕복질량의 관성력에 의해 크랭크축에 비틀림진동이
발생하게 되고 이 비틀림진동은 크랭크축의 각속도를 변동시킨다.각속도의
변동은 비틀림 각가속도를 발생시키게 되는데 캠축과 2차 모멘트 평형추를 구
동하기 위해 크랭크축에 부착된 체인 스프로킷 휠에서 각가속도가 발생하게
된다.
만일 이 각가속도가 지나치게 크게 되면 체인에 걸리는 인장력의 변동이 커
지고 나아가 체인의 횡진동이 심하게 된다.특히 엔진의 선수측에 설치된 2차
모멘트 평형추의 극관성모멘트가 큰 경우에는 체인 스프로킷 휠의 과도한 각
가속도에 의해 체인의 횡진동이 더욱 심하게 되어 체인의 이동을 안내하기 위
해 설치되어 있는 가이드 바에 반복적으로 과도한 하중이 작용하게 된다.이
주기적이고 과도한 하중이 가이드 바에 부착된 고무의 피로한도를 넘게 되면
고무는 급격하게 탈락되어 가이드 바와 체인 롤러 사이의 틈이 커지게 되고
체인의 처짐과 횡진동은 더욱 심하게 된다.체인이 운전 중에 과도한 횡진동
을 겪게 되면 롤러 체인과 스프로킷 휠이 조기에 손상되고 크랭크축의 구동력
을 정확하게 캠축에 전달하지 못하게 되어 엔진 착화시기의 변화 및 나아가
엔진 전체 진동을 증가시키고 최악의 경우 체인이 절단되어 엔진을 운전할 수
없는 사고로 이어질 수 있다.
엔진제작사는 크링크축에 장착되는 롤러 체인 구동용 스프로킷 휠을 설계할
때,일정 수준의 비틀림 각가속도 하에서 견딜 수 있도록 설계해야 하며,2차
모멘트 평형추가 장착되지 않을 경우에는 추진축계의 통상적인 비틀림진동 설
계 하에서는 이러한 기준을 초과하는 경우는 거의 발생하지 않는다.그러나 2
차 모멘트 평형추가 장착된 경우에는 평형추의 높은 극관성모멘트로 인해 롤
러 체인을 보호하기 위해 비틀림진동 각가속도에 대한 규정치를 정하고 있다.
그 규제치를 살펴보면 5실린더 엔진의 경우,Table2.1에 보이는 바와 같이
스프로킷 휠에서의 크랭크축의 합성 비틀림 각가속도가 Limit1이하일 경우 2
차 자유모멘트를 완전히 상쇄시킬 수 있는 최대 크기의 평형추를 정상적으로
적용할 수 있고,Limit1과 Limit2사이에 위치할 경우에는 롤러 체인에 걸리
는 인장력과 진동을 줄여 체인구동장치 전체를 보호하기 위해 평형추의 크기
를 감소시켜야 한다.비틀림 각가속도가 Limit2를 초과하는 경우에는 체인구
동에 의한 모멘트 콤펜세이터의 정상적인 운전이 불가능하므로 적용이 허용되
지 않는다.
본 연구에서 사용한 MAN B&W 5S70MC-C엔진의 합성 비틀림 각가속도
규제치 Limit1과 Limit2는 각각 17rad/s2,23rad/s2이다[10].
Table2.1 Degreeofapplicable2ndordermomentcompensator[10]
Engine
Crankshaftangularaccelerationatchaindriveα
α ≤ Limit1 Limit1≤ α ≤ Limit2 Limit2≤ α
4or5cylinder Fulmomentcompensator
Reducedmoment
compensator
Nomoment
compensator,
Electricbalancer
onhulside
6cylinder Fulmomentcompensator
Fulmoment
compensator
NoMoment
compensator,
Electricbalancer
onhulside
제 3장 추진 축계의 운동방정식
3.1축계 개요
본 논문에서 연구대상으로 채택한 엔진과 추진축계에 대한 주요 요목과 축
계배열은 Table3.1과 Fig.3.1에 각각 나타내었다.연구대상의 선박은 중간축
의 비틀림 응력을 감소시키기 위하여 비틀림진동 댐퍼가 크랭크축 전단에 장
착되어 있으며 2차 모멘트를 줄이기 위해 엔진의 앞․뒤에 평형추(2ndorder
momentcompensator)를 설치하였다.
Table3.1 Generalparticularsoftheshipandengine
Item Description Remark
Shiptype Crudeoiltanker
Tonnage 105K
Enginetype 5S70MC-C
Bore/Stroke 600mm /2800mm
Rating 21,100BHP×91rpm
MEP 17.2bar
Firingorder 1-4-3-2-5
T/V damper D290/6 Geislinger
Flywheelmomentofinertia 13,000kg‧m2
Propeler
Propelertype FPP
Diameter×BladeNo. 8.0m ×4blade GradeCu3(Ni-Al-Bronze)
Pitchat0.7R 5879.7mm
Exp.arearatio 0.4516
Massinair 31,880.0kg
Momentofinertiainair 85,450kg‧m2
Fig.3.1 Shafting
arrangement
Fig.3.2 Equivalentmass-
elasticsystem
3.1.1비틀림진동 댐퍼의 진동모델
비틀림진동 댐퍼는 가이스링거사의 점성․스프링댐퍼인 D290/6을 장착하였
으며 주요 사양은 Table3.2와 같다(댐퍼 제작사 제공).
Table3.2 Specificationoftorsionalvibrationdamper
Items Description Remark
Type D290/6 Geislinger
Innerinertia 1,100kg‧m2
Outerinertia 17,400kg‧m2
Torsionalstiffness 13MN‧m/rad
Linearviscousdamping 300,000N‧m‧s/rad
Fig.3.3 Torsionalvibrationdamper(Geislingerbrochure)
Fig.3.3에서 볼 수 있는 바와 같이 큰 질량관성 모멘트를 갖는 외륜을 판
스프링을 거쳐 내륜에 연결하고 외부케이싱이 내륜,외륜 및 판스프링을 덮고
있는 구조로 되어 있다.크랭크축에 직결된 내륜이 비틀림진동 변위를 받으면
판스프링에 휘임이 생기는 동시에 판스프링의 한쪽 공간내의 시스템유가 압축
되어 틈새를 통과하여 다른 한쪽의 공간으로 유입하는데,이 때 발생하는 시
스템유의 유동저항으로 감쇠를 일으킨다[11].
비틀림진동 댐퍼의 해석모델은 Fig.3.4와 같이 댐퍼의 내륜 및 외륜 사이
에 강성과 댐핑이 회전속도나 주파수에 관계없이 일정하게 모델링하였다.여
기서 댐핑은 두 관성체 사이에 작용하는 내부감쇠이다.
외륜 내륜
Fig.3.4 Equivalentmodeloftorsionalvibrationdamper
3.1.2평형추의 진동모델
Fig.2.1과 같이 엔진 앞·뒤에 설치된 평형추는 롤러 체인에 의해 구동되며
롤러 체인의 강성이 충분한 것으로 가정할 수 있으므로 크랭크축에 장착된 구
동 롤러 체인 스프로킷 휠과 동일 집중질량 관성체로 볼 수 있다.따라서 평
형추,평형추의 스프로킷 휠,체인 죄임장치의 스프로킷 휠,체인의 극관성모
멘트를 크랭크축의 구동 체인 스프로킷 휠의 극관성모멘트에 더하여 하나의
집중 질량 관성체로 모델링하였다.
3.1.3크랭크축의 진동모델
크랭크축 및 플라이휠의 강성과 관성모멘트는 엔진제작사에서 제공하는 등
가스프링정수와 등가 극관성모멘트를 사용하였다.축계의 강제 비틀림진동해
석에 있어서 감쇠계수는 각 질점의 변위를 결정하는 중요한 요소로 작용한다.
기관감쇠는 져널 베어링,피스톤 또는 크로스헤드의 마찰저항에 의한 감쇠와
크랭크핀 베어링틈에 있어서의 크랭크핀과 베어링과의 마찰손실 등에 의하여
발생되며 이들은 전체 감쇠 중에서 중요한 역할을 한다.이러한 질량감쇠계수
(외부감쇠)는 일반적으로 다음 식을 이용한다.
Cv= 2Jρω (3.1)
여기서,Cv:점성감쇠계수 [N‧m‧s/rad]
ρ :감쇠계수비
J :질량 극관성모멘트,J= mR2
ω :각진동수,ω= 2πN60 [rad/s]
N :비틀림진동수 [cpm]
MAN B&W사의 경우 질량에 대한 절대 점성감쇠계수비 ρ는 엔진형식에 관
계없이 다음과 같은 표준값을 갖는다.
실린더 :8.5×10-3(0.85%)
플라이휠과 튜닝휠 :5.0×10-3(0.50%)
기어휠(체인드라이브):2.0×10-3(0.20%)
반복응력을 받는 금속재료는 탄성 한도 내에 있어도 엄밀하게 후크법칙을 따
르지 않으며 응력과 변위 간에 히스테리시스곡선을 그리는데,이 때의 폐곡선
면적은 1사이클마다 단위체적당 소모되는 에너지를 의미한다.응력진폭이 작
은 경우에는 이 손실을 무시할 수 있으나 응력진폭이 증가하면 히스테리시스
곡선의 면적이 증대하여 손실이 증대한다.이 감쇠는 감쇠일의 형식으로 다루
지만 강제감쇠 진동방정식을 유도할 경우에는 다음과 같이 등가감쇠계수의 형
식을 도입한다.
히스테리시스감쇠는 점성감쇠와는 달리 진동 사이클중에 발생하는 최대응력
에 비례하고,한편 응력과 변형은 탄성한계 내에서 비례하므로 결국 변위에
비례한다.따라서 변위에 비례하고 진동수에 무관한 감쇠력을 생각하여 이들
의 등가감쇠계수 Ck를 구하면 다음과 같이 각진동수에 반비례하는 값으로 내
부감쇠이다.
Ck= ηkω =
h
ω
여기서,η= h/k:무차원 감쇠계수비,h:임의의 상수,k:스프링상수,
ω :각진동수
MANB&W사는 크랭크축에 감쇠계수비 η=0.01(1%)을 주고 있다[12].
엔진의 기진력은 연소가스에 의한 강제회전력과 관성토크가 있다.i차의 가
스압력에 의한 각 실린더에 있어서의 강제력 fgi는 다음 식으로 주어진다.
fgi= Fiejωt= Pi+jQi= πD
2
4 rti(Ui+ jVi) (3.2)
여기서,Fi:최대강제력,Pi,Ui:실수부 강제력,Qi,Vi:허수부 강제력,
D :실린더 지름,r:크랭크반경,ti:i차 가스하모닉스
가스하모닉스는 엔진제작사에서 제공하는 데이터(1～16차)를 사용하였고,관
성토크는 피스톤 및 연접봉의 왕복질량 mrec에 의한 관성력의 회전토크로서
다음 식을 사용하였다.
fm= mrecr2ω2(cosθ+ λcos2θ)(sinθ+ λ2sin2θ)
= k1sinωt+k2sin(2ωt+ π)+k3sin(3ωt+ π)+k4sin(4ωt+ π)
+k5sin5ωt+k6sin6ωt+k7sin(7ωt+ π) (3.3)
k1= 14λ+
1
16λ
3+ 15512λ
5+ 352048λ
7+…
k2= 12+
1
32λ
4+ 132λ
6+…
k3= 34λ+
9
32λ
3+ 81512λ
5+ 1051024λ
7+…
k4= 14λ
2+ 18λ
4+ 116λ
6+…
k5= 532λ
3+ 75512λ
5+ 1251024λ
7+…
k6= 332λ
4+ 332λ
6+…
k7= 21512λ
5+ 2454096λ
7+…
여기서, λ=r/l,l:연접봉 길이이며,합성 회전토크는 가스압력에 의한 회전
토크에 왕복질량 관성력에 의한 회전토크를 더하면 된다.
3.1.4중간축과 프로펠러축의 진동모델
중간축과 프로펠러축의 등가 극관성모멘트는 각 축 전체의 극관성모멘트를
구하여 각 축의 양쪽 끝에 반반씩 집중된 것으로 간주하였고,각 축의 스프링
정수 k는 다음 식을 이용하여 구하였다.
k= GIpl =
πd4
32
G
l
(단,d:축의 직경,l:축의 길이,G :횡탄성계수)
3.1.5프로펠러 진동모델
등가 극관성모멘트 중 가장 문제로 되는 것은 프로펠러의 부가수 극관성모
멘트이며,Schuster,Schwanecke,Thomsen등이 이들 부가수효과를 이론적으
로 계산할 수 있는 식을 발표한 바 있다.대개의 경우 경험치로서 프로펠러의
공기 중 극관성모멘트의 25% 정도를 부가수효과로서 더하고 있으나,이 방법
에 의존할 경우 프로펠러의 형상이나 재질에 관계없이 일정비율을 가산하게
되므로 문제가 된다.따라서 상기 이론식을 이용하든지 또는 망강황동재의 경
우 20～30%,니켈-알미늄-브론즈 재질의 경우에는 30～35%를 가산하는 것
이 보다 합리적이다[13].본 연구에서는 공기 중 극관성모멘트의 25% 정도를
부가수효과로서 더하여 사용하였다.
프로펠러 감쇠는 속도비례형 감쇠로 보고 식(3.1)에서 감쇠계수비로서 ρ=
0.0550(5.5%)를 적용하였다.
엔진 축계 비틀림 강제진동 계산시에는 엔진과 프로펠러의 기진토크 차수가
일치하고,또한 위상이 같게 되는 경우가 적기 때문에 일반적으로 프로펠러의
기진토크를 고려하지 않았으며,실제 프로펠러의 기진토크를 고려하여 비틀림
진동을 계산해 본 바 이로 인한 영향은 미미하였다.
3.2운동방정식
3.2.1관성,강성 및 감쇠매트릭스
관성매트릭스를 [J]라 하고 극관성모멘트를 매트릭스 형식으로 쓰면 주대
각선상에만 값을 가지며 나머지 요소는 모두 0으로 되는 다음과 같은 대각매
트릭스로 된다.
[ ]J =






J1 0 0 … 0
0 J2 0 … 0
0 0 J3 … 0
․ ․ ․ … ․
0 0 0 … Jn
(3.4)
앞에서 구한 축계의 스프링정수(강성계수)를 매트릭스 형식으로 쓰면 강성매
트릭스 [K]가 되며 다음과 같은 대칭 매트릭스가 된다.
[ ]K =






k1 -k1 0 … ․ 0
-k1k1+k2 -k2 … ․ 0
0 -k2 k2+k3 … ․ 0
․ ․ ․ … ․ ․
0 ․ ․ … kn-1+kn -kn
0 ․ ․ … -kn kn
(3.5)
앞에서 구한 축계의 감쇠계수를 매트릭스 형식으로 쓰면 감쇠매트릭스 [C]가
되며 다음과 같은 대칭 매트릭스가 된다.
[ ]C =






cd -cd 0 ․ … 0
-cdcd+co1+ci1 -ci1 0 … 0
0 -ci1 ci1+co2+c23 -c23 … 0
․ ․ ․ ․ … ․
0 ․ ․ ․ … 0
0 ․ ․ ․ … cP
(3.6)
여기서 엔진의 외부감쇠와 프로펠러의 감쇠는 외부감쇠로서 대각선상에만 나
타나며 비틀림진동 댐퍼와 엔진의 히스테리시스 내부감쇠는 강성매트릭스와
같이 축계의 절점 간에 작용하며 대칭매트릭스를 이룬다.
3.2.2기진토크 벡터
앞에서 구한 연소가스에 의한 강제회전력과 관성토크를 더하여 매트릭스 형
식으로 쓰면 다음과 같은 기진토크 벡터 {f(t)}가 된다.추진축계의 기진토크
는 5개의 각 실린더 질점에서만 나타나므로 그 이외의 질점에서는 0이 된다.
{f(t)}=





0
․
fg1+ fm1
fg2+fm2
․
fg5+ fm5
․
0





3.2.3기계적 임피던스법
앞에서 구한 관성매트릭스,감쇠매트릭스,강성매트릭스를 이용하여 다자유
도 비틀림 강제감쇠 진동방정식을 매트릭스 형식으로 쓰면 다음과 같이 쓸 수
있다.
[M]{θ ̈}+[C]{θ ̇}+[K]{θ}= {f(t)} (3.7)
여기서,{f(t)}:기진력 벡터
{θ }̈ :각변위의 2차 도함수 벡터
{θ }̇ :각변위의 1차 도함수 벡터
{θ} :각변위 벡터
식(3.7)에 대하여
{f(t)}={f}ejωt (3.8)
여기서,{f}는 위상차를 포함하고 있는 복수진폭,ω는 가진주파수,j= -1
이다.정상진동만을 생각하면 응답의 진동수는 기진력의 진동수와 같으므로
진폭은 다음과 같이 표시된다.
{θ}={θ}ejωt (3.9)
여기서,{θ}는 위상차를 포함하고 있는 복소진폭 벡터이다.식(3.8)과 (3.9)를
식(3.7)에 대입하여 정리하면
(- ω2[M]+[K]+jω[C]){θ}= {f} (3.10)
식(3.10)을 다시 쓰면
[Z]{θ }= {f} (3.11)
[Z]= - ω2[M]+ [K]+jω[C] (3.12)
여기서,[Z]는 임피던스 매트릭스이다.식(3.11)을 다시 정리하여 복소변위를
구하면
{θ}= [Z]-1{f} (3.13)
식(3.13)은 이론적으로는 간단한 복소변위를 주고 있으나 계산은 그렇지 못하
므로 계산상의 편의를 위해 다음과 같이 변환한다.
[ZR]= [K]- ω2[M]
[ZI]= ω2[C] } (3.14)
{θR}= Re{θ}
{θI}= Im{θ}} (3.15)
라고 놓으면
[Z]= [ZR]+j[ZI]
{θ}= {θR}+j{θI}} (3.16)
식(3.13)의 역매트릭스부분을 계산하면 다음과 같이 된다.
[Z]-1=([K]+ ω2[M]+jω[C])-1
=([ZR]+j[ZI])-1
= 1[ZR]+ [ZI][ZR]-1[ZI]- j
[ZI][ZR]-1
[ZR]+ [ZI][ZR]-1[ZI]
(3.17)
[Z]-1= [H]-j[L]
이라 놓으면
[H]= ([ZR]+[ZI][ZR]-1[ZI])-1
[L]= ([ZR]+[ZI][ZR]-1[ZI])-1[ZI][ZR]-1} (3.18)
그러므로
{θ}=([H]-j[L]){f} (3.19)
결국 연속최대출력에 대한 회전수의 0.2～1.2배 범위의 모든 회전수와 차수
에 대해 {f(t)}를 구한 다음 식(3.18)과 식(3.19)에 대한 전산프로그램을 작성
하고 식(3.18)의 결과를 구한 다음 이를 식(3.19)에 대입하여 {θ}를 구한다
[14][15].식(3.19)를 식(3.9)에 대입하여 {θ}를 구한 다음 2번 미분을 하면 각
가속도를 구할 수 있다.
{θ }̈= - ω2([H]-j[L]){f}ejωt (3.20)
크랭크축이 1회전하는 동안 매 1〫마다 각 차수에 대한 각가속도 {θk̈}를 구하
여 1차에서 16차까지 합성한 후 최대값과 최소값을 찾아 그 차이를 2등분하면
합성각가속도 { θ ̈syn}가 된다.
{ θ ̈k}= -(kω)2([H]-j[L]){f}ej(kω)t (단,k=1,2,…,16) (3.21)
{ θ ̈ θ,syn}={∑16k=1θ ̈k} (단, θ= 0o～359o) (3.22)
{ θ ̈syn}= ( θ
̈
θ,max- θ ̈ θ,min)
2.0 (단, θ= 0o～359o)
(3.23)
3.3비틀림진동 해석 및 측정 결과 검토
3.3.1합성진동 각가속도 계산 결과
계산치 고유진동수는 1,2,3절 진동에 대해 각각 224.6cpm,291.2cpm,
1444.8cpm이나 비틀림진동 댐퍼가 적용되어 실제 공진점은 강제 진동해석
결과에서 알 수 있다.Fig.3.5은 크랭크축 선수단(foreend)에서의 비틀림 진
동각가속도를 계산한 선도로서 1차에서 16차까지 합성한 합성 비틀림진동 각
가속도와 주요 차수인 5차,17차,18차와를 각각 나타낸 것으로 주차수인 5차
비틀림 각가속도에 대한 선도를 보면 공진점은 대략 47.5rpm (47.5×5차 =
235.5cpm)근처이다.
Enginespeed[rpm]
Fig.3.5 Angularaccelerationonthecrankshaftfree-end
엔진의 양끝단에 설치된 2차 모멘트 평형추를 구동하기 위한 크랭크축 상의
롤러 체인 스프로킷 휠 질점에서의 최대 합성 각가속도는 운전금지구간(44～
50rpm)을 제외한 구간에서 Fig.3.6(a),(b)에서 나타나는 바와 같이 각각
20.2[rad/s2],20.8[rad/s2]이다.이는 엔진 제작사에서 요구하는 규제치인
Limit1을 초과하므로 2차 자유모멘트에 의한 선체 진동 문제를 발생시키지
않는 범위 내에서 평형추의 크기를 줄여야 한다.
본 선박은 운전 중에 가이드 바가 연속적으로 파손되어 평형추의 크기를 줄
여(극관성모멘트 37% 감소)문제를 해결하였으나 평형추의 크기가 줄어들어
엔진으로부터 발생하는 2차 자유모멘트를 완전히 상쇄시키지 못하는 또 다른
문제를 야기할 수 있다.
Synthesizedangularacceleration
5thorder
Enginespeed[rpm]
(a)Onthefore-momentcompensator
Enginespeed[rpm]
(b)Ontheafter-momentcompensator
Fig.3.6 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
5thorder
Synthesizedangularacceleration
5thorder
Barredrange
Synthesizedangularacceleration
Barredrange
3.3.2.해석 및 측정 결과 비교 검토
Fig.3.7의 크랭크축 전단에서 측정한 5차 비틀림 각가속도를 보면 공진점
이 약 47.7rpm이고 공진점에서 각가속도가 13.4rad/s2,MCR회전수인 91rpm
에서 14.3rad/s2으로 공진점은 거의 일치하고 각가속도 레벨은 계산치보다
6% 정도 낮게 측정되었다(Table3.3).이는 프로펠러 마진에 의한 것으로
엔진이 라이트 런닝(lightrunning,lightload)으로 운전되었기 때문이다.
Fig.3.7 Measured5thangularaccelerationoncrankshaftfree-end
Table3.3 Comparisonofcalculatedandmeasuredresults(5thorder)
Item Calculatedresult
Measured
result Remark
Criticalspeed 47.5rpm 47.7rpm 0.4%
Accelerationoncriticalspeed 14.2rad/s2 13.4rad/s2 5.6%
AccelerationonMCR(91rpm) 15.2rad/s2 14.3rad/s2 5.9%
제 4장 실험계획법에 의한 체인 구동휠의 비틀림
각가속도 저감 방법 제시
4.1기초이론
4.1.1각가속도에 영향을 미치는 인자
비틀림 진동을 감소시키는 방법으로는 크게 기진력 감소,공진 회피 및 기
진에너지 흡수 등이 사용된다.일반적으로 저속엔진에서 가장 많이 사용하는
방법으로서 기진력 감소는 엔진의 착화순서나 착화각도의 변경이 있고,공진
회피는 축계의 치수 조정에 의한 축계 스프링정수의 변경,플라이 휠의 크기
조정에 의한 관성모멘트 변경이 있고,기진에너지 흡수는 비틀림진동 댐퍼를
추가하는 방법 등이 있다.이중 가장 경제적인 방법으로 자주 사용되는 것이
축계 직경 조정,플라이 휠 크기 조정이다.
지금까지 축계의 비틀림 진동에 대해서는 선급협회의 규정이 추진축의 비틀
림 응력의 규제에 초점이 맞추어져 있어 이 부분에서는 많은 연구와 발전이
이루어져 왔다.축계의 비틀림 각가속도를 감소시키는 방법도 상기의 비틀림
진동 감소 방법과 그 원리를 같이 하고 있으므로 같은 맥락에서 검토해 볼 필
요가 있다.
에너지법에 의하면 공진점에서 기진에너지와 감쇠에너지는 같으므로 다음
등식이 성립한다.
WI=WE+WH+WP (4.1)
여기서,WI:기진에너지
WE :엔진의 감쇠에너지
WH :히스테리시스 감쇠에너지
WP :프로펠러의 감쇠에너지
식(4.1)을 이용하여 크랭크축 선단의 진폭 θ1을 구하면[16]
θ1=
πQti∑ βi
2πεω2∑Jiβi2+∑wH++2.356×104iPs
αpαβ
2
p
N
[rad] (4.2)
Q ti:i차 기진토오크,βi:크랭크축 선단에 대한 비진폭비,
ε :감쇠계수비,ω :각속도,Ji:질량 관성모멘트,
∑wH :등가히스테리시스감쇠,Ps:엔진의 출력,
αp:프로펠러의 감쇠계수,α :크랭크 각도
크랭크축 선단의 비틀림 진폭 θ1과 비틀림 각가속도 θ1̈의 관계식을
θ1̈= - ω2θ1과 같이 단순화할 수 있으므로 식(4.2)의 각 인자에서 비틀림 진
폭에 영향을 주는 인자를 도출하여 비틀림 각가속도를 감소시키는 방향을 정
립할 수 있다.
4.1.2각가속도 저감을 위한 인자 선정
식(4.2)의 각 인자들과 저속 추진 축계의 비틀림진동을 감소시키기 위해 일
반적으로 가장 유용하고 경제성이 있는 방법을 고려하여 각가속도 저감을 위
한 인자를 다음과 같이 선정하였다.
1)질량관성모멘트 :튜닝휠,플라이 휠,프로펠러
2)스프링상수 :중간축 직경
3)비틀림 진동댐퍼 :감쇠
4.2실험계획법
본 연구에서는 각가속도를 MANB&W사의 비틀림 진동해석 프로그램과 실
험계획법을 적용하여 최적화하는 축계 설계를 수행한다.실험계획법에 의한
최적설계는 기존의 최적화프로그램으로는 해석하기 어려운 통합최적설계와 다
중목적함수 최적설계 분야와 같은 복잡한 시스템의 최적설계 분야에서 좋은
결과를 얻고 있다[17].
4.2.1실험계획법
일반적으로 데이터 형태로 얻어지는 반응치(이를 특성치라 부른다)에 대해
서 이에 영향을 미치고 있는 원인이 어떻게 관계되어 있는가를 이론적으로 또
는 경험적으로 명백히 알아내기는 매우 힘들다.왜냐하면 일반적으로 특성치
에 영향을 미치는 원인이 무수히 많은데다가 원료,실험장치,숙련도 등의 차
이에서 오는 산포도 있고,환경조건의 변동,표본오차(samplingerror)등에 의
하여서도 영향을 받기 때문이다.실험계획법(designofexperiment,DOE)이란
실험에 대한 계획방법을 의미하는 것으로,해결하고자 하는 문제에 대하여 실
험을 어떻게 행하고,데이터를 어떻게 취하며,어떠한 통계적 방법으로 분석하
면 최소의 실험횟수에서 최대의 정보를 얻을 수 있는가를 계획하는 것이라고
정의할 수 있다.따라서 하나의 실험계획을 짰다고 하는 것은 해결하고자 하
는 문제에 대하여 인자를 선정하고,실험방법을 택하였으며,실험순서를 정하
고,실험 후 얻어지는 데이터에 대한 최적분석방법을 선택하였다는 의미이다.
실험계획법에서 많이 사용되는 데이터의 분석방법으로는 분산분석(analysisof
variance),상관분석(correlationanalysis),회귀분석(regressionanalysis)등이
있다[18].
4.2.2실험계획법의 순서
실험계획법의 실시 순서는
(1)문제의 정의 및 기술
(2)반응인자(Y)의 선정
(3)실험인자(X)및 수준(level)선정
(4)실험디자인(배치와 순서)결정
(5)실험 실시
(6)데이터의 수집 및 분석
(7)수학적 모형 및 최적 조건 도출
(8)결론
으로 구성된다[18][19].실험을 계획하고,이를 실시하여 얻어진 데이터를 분
석하며,그 결과를 실제로 적용시키는 일련의 과정은 일반적으로 다음과 같은
순서에 따른다.
(1)문제의 정의 및 기술
실험을 통하여 얻고자 하는 목적을 명확히 설정하고 기간,방법,실험장비,
인원 등의 실험 전반에 걸친 계획과 내용을 정의하는 단계이다.
(2)반응인자(반응치,특성치,Y)의 선정
실험의 목적이 정해지면 그 목적을 달성하기 위하여 이와 직결된 실험의 반
응치를 반응인자(특성치)로 택해야 한다.반응인자란 Y= F(X1,X2,…,Xk)
에서 Y에 해당하는 것으로 본 연구에서는 각가속도가 반응인자이다.
(3)실험인자(X)및 수준(level)선정
실험인자란 반응인자에 영향을 줄 수 있는 인자로 실험의 대상으로 선정된
항목이다.실험인자가 선정되면 실험인자의 수준과 수준수를 선택해야 한다.
본 연구에서는 튜닝휠이 실험인자이고 튜닝휠의 질량관성모멘트(mass
momentofinertia,M.O.I.)크기와 그 크기의 갯수가 실험수준 및 수준수에
해당된다.
(4)실험디자인(배치와 순서)결정
실험인자의 수준이 정해지면 다음 단계로 실험을 어떻게 실시할 것인가에
대한 구체적인 계획을 세워야 한다.어떻게 인자의 수준을 조합시켜 실험할
것이며,블록(block)의 구성은 어떻게 하고,실험순서를 위한 랜덤화는 어떻게
할 것인가를 정해 주어야 한다.
(5)실험 실시
설험배치와 순서가 정해지면 실험하는 방법에 대한 작업표준을 작성하여 이
를 충분히 숙지한 후에 실험을 실시한다.
(6)데이터의 수집 및 분석
실험의 실시로 얻어지는 데이터에 대하여 어떠한 통계적 방법을 사용하여
분석할 것인가를 정하고 그 결과에 대한 분석을 실시하는 단계이다.분석은
가능하면 그래프화하여 어떤 통계적 분석방법을 사용할 것인가를 결정하는 것
이 좋다.데이터 분석방법으로 많이 사용되는 것은 분산분석,상관분석,회귀
분석 등이 있다.
(7)수학적 모형 및 최적 조건 도출
실험결과에 대한 분석을 통해 반응인자와 실험인자간의 관계를 수식(수학적
모형)으로 나타내고 여러 개의 반응인자를 모두 만족시키는 최적조건을 도출
해야 한다.각 반응인자 별로 수학적 모형을 만들었지만 여러 반응인자를 모
두 만족시키는 최적조건을 도출하는 것은 쉽지 않다.따라서 여러 개의 반응
인자를 모두 만족시키는 최적조건을 도출하는 방법으로는 반응최적화
(responseoptimization)방법을 사용한다.
(8)결론
실험 결과에 대한 해석이 끝나면 반드시 실험에 대한 전반적인 사항을 검토
하고 결론에 따른 적절한 조치를 취해야 한다.반응인자에 영향을 크게 주는
인자를 선별하고 선별된 인자에 대하여 검증을 위한 실험을 실시하고 최적화
된 인자를 적용하여 새로운 인자를 도출하고 이를 다시 반복하는 것이다[18].
실험계획법은 시스템의 특성이 가장 좋게 나타나는 설계변수의 수준을 결정
할 목적으로 개발되었지만 1976년 다구찌는 “실험에 의하여 기술정보의 획득
효율을 높여주기 위한 일반적인 기술의 전체”라고 정의하여 기존 실험계획법
에 정보관리행위를 포함함으로써 응용범위가 확장되어왔다.특히 공학적 관점
에서 실험계획법은 설계영역 전반의 정보를 제공함으로써 국부적인 민감도보
다는 전역 민감도에 대한 정보를 제공하기 때문에 본 연구에서는 설계영역 탐
색에 의한 최적설계로 확대하여 적용한다.
선박용 대형 디젤엔진의 비틀림진동 전용해석 프로그램을 이용하여 해석을 수
행하여 각가속도를 구하되 각가속도의 크기는 각가속도에 영향을 미치는 많은
요소들의 상호작용에 의해 그 크기가 변하므로 이들 요소들의 복합적인 영향
을 고려해야 한다.
이들 영향요소들을 고려하여 고전적인 실험방법으로 모델을 개발하려면 많
은 양의 실험이 필요하며 현실적으로 불가능하나 통계적인 접근 방법에 기본
을 둔 다변수 실험계획법(multifactorialexperimentaldesign,MED)을 이용하
면 실험의 양을 줄이며 모델을 개발하여 각 요소들의 상호작용을 연구할 수
있다[20].
4.2.3분산분석
실험계획법에서 가장 많이 사용되는 분석방법은 분산분석으로,실험에 의하
여 얻어지는 데이터의 분석에는 분산분석이 그 밑바탕을 이루고 있다.분산분
석(analysisofvariance)이란 특성치의 산포를 제곱합(sum ofsquares,이를
변동 또는 자승합이라고도 부른다)으로 나타내고 이 제곱합을 실험과 관련된
요인마다의 제곱합으로 분해하여 오차에 비해 특히 큰 영향을 주는 요인이 무
엇인가를 찾아내는 분석방법이다.각 요인의 제곱합을 그 요인의 자유도로 나
누면 그 요인의 제곱평균이 되며 오차분산에 비하여 얼마나 큰가를 검토하게
된다.따라서 분산분석이란 특성치의 산포를 요인별로 분해하여 어느 요인이
큰 산포를 나타내고 있는가를 규명하는 방법이다.
4.2.4상관분석
두 변수가 서로 얼마나 영향을 주는지,수치적으로 분석하는 것을 상관분석
(correlationanalysis)이라고 한다.즉,상관분석을 하면 두 변수가 얼마나 상
관있는지 그 크기를 알 수 있으며,그 결과로 핵심인자 여부를 판단할 수 있
다.만약,어떤 실험인자(X)와 그 반응인자(Y)의 데이터를 상관분석하여 상
관관계가 있다는 것이 확인되면 그 실험인자를 핵심인자로 선정할 수 있다
[21].
두 확률변수 x와 y간의 상관관계를 알고자 할 때에는 두 변량 x,y에 대한
크기 n인 확률표본(random sample)을 취한 후,얻어진 n개의 데이터
(x1,y1),(x2,y2),…,(xn,yn)
으로부터 두 변수간의 관련성을 찾게 된다.이처럼 두 변수간의 관련성을 연
구하는 통계적 분석을 상관분석이라 한다.이 때 취급되는 n개의 데이터
(xi,yi),i=1,2,…,n는 서로 독립적이고 또한 동일한 어떤 이변량분포
(bivariatedistribution)를 따른다고 가정한다[18].
상관분석의 첫 단계는 데이터의 산포도(scatterdiagram)를 그려 보는 것이
다.이 산포도를 만들 때 고려하여야 할 점들은 다음과 같다.
(1)점들이 산재해 있는 모양으로부터 x와 y사이에 관계가 있을 듯 한지를
검토한다.또한 양(positive)의 상관인가 음(negative)의 상관인가를 알아
본다(Fig.4.1의 (a)와 (b)).
(2) x와 y가 직선관계인가 곡선관계인가를 살펴본다.Fig.4.1의 (c)처림
곡선관계인 경우에는 상관계수를 구하는 것이 전혀 의미가 없다.
(3)이상한 데이터가 없나를 확인한다.산포도상에서 이상점의 발생은 데이
터의 수집 시 다른 모집단의 표본이 혼입되었거나,측정이나 계산이 잘
못되었거나,데이터의 기입 등에 착오가 있는 것이다.이와 같은 이상점
이 발견되면 원인을 규명하여 수정하여 주도록 하여야 한다.
(4)점들이 뚜렷한데 두 개 또는 그 이상으로 층별되는 경우가 있는가를 검
토한다.Fig.4.1의 (e)처럼 두 개의 층으로 나누어지는 경우에는 두 개
의 모집단으로부터 얻어진 두 개의 표본이 섞여 있는 것이므로 두 개의
서로 다른 표본으로 취급하여야 한다.
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Fig.4.1 Correlationanalysis
4.2.5회귀분석
상관관계가 있는 여러 실험인자(X)와 그 반응인자(Y)의 관계를 수학적 모
형으로 나타내고,그 변수들간의 관련성을 분석하는 것을 회귀분석(regression
analysis)이라 한다. 상관분석에 의해 실험인자와 그 반응인자 사이에 상관관
계가 있는 것으로 판명이 되면 회귀분석을 실시하여 Y=F(X)의 회귀식을 구한
다.회귀분석을 행하는 목적은
(1)잠정적인 핵심인자를 찾기 위해서
(2)반응인자(Y)값을 추정하고 예상하기 위해서
(3)실험인자(Y)값을 최적화하기 위해서
(4)어떤 실험인자(X)값에서 반응인자(Y)가 최적화되는지
를 결정하기 위해서 이고,회귀분석은 일반적으로 다음의 세 가지로 구분하여
다루어진다.
(1)단순회귀분석(simpleregressionanalysis):독립변수 1개,종속변수 1개
로 이들 사이의 관계가 직선관계(1차 함수)로 가정되는 경우이다.
Y=bo+b1X1+Error
(2)다중회귀분석(multipleregressionanalysis):독립변수 2개 이상이고 종
속 변수는 1개로 이들 사이에 1차함수를 가정하는 경우이다.
Y=bo+b1X1+b2X2+…+bkXk+Error
(3)곡선회귀분석(curvilinearregressionanalysis):독립변수 1개,종속변수
1개일 때 2차 이상의 고차함수를 가정하는 경우이다.이 경우에 x의 값들이
일정한 간격으로 되어 있으면 직교다항식(orthogonalpolynominal)을 이용하여
계산하는 것이 편리하다.
Y=bo+b1X1+b2X21+Error
4.3실험계획 수립
4.3.1실험변수
축계의 비틀림 각가속도에 영향을 미치는 설계인자는 여러 인자가 있으나
통상 선형과 엔진기종이 정해지면 튜닝휠,플라이휠,추진축의 직경 등과 같이
설계인자가 제한적일 수밖에 없다.본 연구에서는 축계 최적화 시 가장 많이
사용하는 튜닝휠의 관성모멘트 크기,플라이휠의 관성모멘트 크기,비틀림진동
댐퍼의 크기,중간축의 직경을 실험변수(또는 실험인자)로 선정하였으며 연구
의 목적을 위해 프로펠러의 관성모멘트 크기를 실험변수에 추가하였다.크랭
크축 선수단에 설치되는 튜닝휠과 비틀림진동 댐퍼는 동시에 적용할 수 없으
므로 실험계획을 튜닝휠과 비틀림진동 댐퍼를 각각 나누어
(1)튜닝휠의 관성모멘트 크기,플라이휠의 관성모멘트 크기,프로펠러의 관
성모멘트 크기,중간축 강성
(2)비틀림진동 댐퍼의 관성모멘트 크기,플라이휠의 관성모멘트 크기,프로
펠러의 관성모멘트 크기,중간축 강성
의 두 가지 경우로 나누어서 실시하였다.
4.3.2실험인자의 수준 결정
본 연구의 실험인자 중 관성모멘트와 강성은 계량인자(quantitativefactor,
정량적 변수,연속형 데이터)이나 비틀림진동댐퍼의 댐핑은 댐퍼의 종류에 따
라 댐핑의 크기가 결정되므로 계수인자(qualitativefactor,정성적 변수,이산
형 데이터)로 볼 수 있으나 댐퍼의 댐핑크기를 실험인자로 선정하여 계량인자
로 계산하였다.
각 실험인자의 수준(레벨)은 최대,최소 수준의 2수준으로 나누었다.튜닝휠
이 설치되는 경우,튜닝휠의 최대크기는 본 연구에서 고려된 MAN B&W사의
5S70MC-C에 장착되는 최대 크기의 튜닝휠에 대한 관성모멘트를,최소크기는
튜닝휠이 장착되지 않았을 때의 크기로 하였다.플라이휠의 관성모멘트 크기
는 5S70MC-C엔진의 설계사양에 의해 정해진 최대 및 최소크기로 하였다.프
로펠러의 관성모멘트는 본 엔진이 장착된 선박의 프로펠러 관성모멘트의
120%와 80%를 최대,최소 크기로 하였고 추진축의 강성은 중간축의 스프링
상수만을 변경하여 사용하되 현재 장착된 중간축 강성의 142%와 77%를 각각
최대,최소 크기로 하였다.
비틀림진동 댐퍼가 설치되는 경우,비틀림진동 댐퍼의 최대,최소 크기는
Geislinger사의 스프링댐퍼 중에서 각각 D380및 D180진동댐퍼의 댐핑값을
사용하였으며,이 때 댐퍼의 관성 및 강성은 해당 댐퍼의 관성모멘트와 강성
을 사용하였다.각 실험 인자을 정리하면 Table4.1과 같다.Table4.1의
“Currentlevel”은 각 실험인자의 기준 수준,즉 현재 설계값을 나타내고 있다.
4.3.3관성모멘트 변경에 의한 실험계획 수립
튜닝휠이 설치되었을 경우에 대해서는 관성모멘트,플라이휠 관성모멘트,중
간축 스프링상수,프로펠러 관성모멘트의 4개 설계변수를 사용하여 실험계획
을 수립하였다.
Table4.2의 설계 변수와 수준에서 설계변수는 4개이고 수준은 2수준이므
로 전조합실시법(완전요인배치법,fulfactorialdesign)을 사용하면,24=16번
의 해석이 필요하며 부분배치법를 이용하면 그 이하의 수치해석만 수행하면
되지만 해석 기간과 효과를 고려하여 전조합실시법을 적용하였다. 해석 순서
는 Table4.3과 같이 16가지로 결정되며 그 결과를 같이 표시하였다.이와 같
은 순서로 수치해석을 수행하면 각 설계변수들이 각가속도에 미치는 영향을
평가할 수 있다.
해석결과는 운전금지구간(barredrange)을 제외한 엔진의 최소 운전계산 회
전수인 20rpm에서 최대 운전 회전수인 94.5rpm 사이에 대해 최대 비틀림 각
가속도를 구하였다.또한 각가속도의 만족여부와 관계없이 실제 적용할 수 있
는 지를 판단하기 위해 중간축과 프로펠러축의 비틀림응력이 선급 규정치를
만족하는지에 대한 결과도 표시하였다.
Table4.1 FactorsanditslevelforT/V calculation
Item
Tuningwheel
M.O.I.
[kg‧m2]
T/V damper
damping
[N‧m‧s/rad]
Flywheel
M.O.I.
[kg‧m2]
Intermediate
shaftstiffness
[N‧m/rad]
Propeler
M.O.I.
[kg‧m2]
Current
level - 300,000 14,730 57.1×10
6 106,800
Min.
level 0 30,000 13,000 43.9×10
6 85,440
Max.
level 60,000 700,000 42,000 81.6×10
6 128,160
Table4.2 Factorsanditslevelforinstallationoftuningwheel
Item
Tuningwheel
M.O.I.
[kg‧m2]
Flywheel
M.O.I.
[kg‧m2]
Intermediate
shaftstiffness
[N‧m/rad]
Propeler
M.O.I.
[kg‧m2]
Min.level 0 13,000 43.9×106 85,440
Max.level 60,000 42,000 81.6×106 128,160
Table4.3 DOEdesignanditsresultfortuningwheel
Case
Input Output
Tuning
wheel
M.O.I.
Fly-
wheel
M.O.I.
Inter.shaft
stiffness
Propeler
M.O.I.
Fore-max
acceleration
Aft-max
acceleration
Stress
on
shaft
1-1 0 13,000 43.9×106 85,440 24.8 25.0 N
1-2 0 13,000 43.9 128,160 24.8 24.9 N
1-3 0 13,000 81.6 85,440 27.0 26.8 N
1-4 0 13,000 81.6 128,160 26.4 26.7 N
1-5 0 42,000 43.9 85,440 22.0 20.2 N
1-6 0 42,000 43.9 128,160 22.0 20.0 N
1-7 0 42,000 81.6 85,440 20.0 19.0 N
1-8 0 42,000 81.6 128,160 20.0 18.9 N
1-9 60,000 13,000 43.9 85,440 18.6 19.0 N
1-10 60,000 13,000 43.9 128,160 18.6 18.9 N
1-11 60,000 13,000 81.6 85,440 19.5 19.5 OK
1-12 60,000 13,000 81.6 128,160 19.2 19.3 N
1-13 60,000 42,000 43.9 85,440 15.3 15.3 OK
1-14 60,000 42,000 43.9 128,160 15.2 15.2 N
1-15 60,000 42,000 81.6 85,440 16.2 15.8 OK
1-16 60,000 42,000 81.6 128,160 16.0 15.7 N
4.3.4감쇠 변경에 의한 실험계획 수립
비틀림진동 댐퍼가 설치되었을 경우에 대해서는 비틀림진동 댐퍼의 댐핑,
플라이휠 관성모멘트,중간축 스프링상수,프로펠러 관성모멘트의 4개 설계변
수를 사용하여 실험계획을 수립하였다.
감쇠변경에 의한 실험에서도 마찬가지로 2수준,4개의 설계변수로 관성모멘
트 변경에 의한 실험과 동일하게 계획을 수립하였다.Table4.4는 4개의 설
계변수와 수준을 표시한 것이며 Table4.5는 전조합실시법에 의한 실험순서
와 각가속도 결과이다.
Table4.4 FactorsanditslevelforinstallationofT/V damper
Item
T/V damper
damping
[N‧m‧s/rad]
Flywheel
M.O.I.
[kg‧m2]
Intermediate
shaftstiffness
[N‧m/rad]
Propeler
M.O.I.
[kg‧m2]
Min.level 30,000 13,000 43.9×106 85,440
Max.level 700,000 42,000 81.6×106 128,160
Table4.5 DOEdesignanditsresultforT/V Damper
Case
Input Output
T/V
damper
damping
Fly-
wheel
M.O.I.
Inter.
shaft
stiffness
Propeler
M.O.I.
Fore-max
acceleration
Aft-max
acceleration
Stress
on
shaft
2-1 30,000 13,000 43.9×106 85,440 22.6 23.0 N
2-2 30,000 13,000 43.9 128,160 22.5 22.8 N
2-3 30,000 13,000 81.6 85,440 24.8 24.6 N
2-4 30,000 13,000 81.6 128,160 24.2 24.5 N
2-5 30,000 42,000 43.9 85,440 17.0 16.3 N
2-6 30,000 42,000 43.9 128,160 16.9 16.3 N
2-7 30,000 42,000 81.6 85,440 17.8 17.2 N
2-8 30,000 42,000 81.6 128,160 17.8 17.0 N
2-9 700,000 13,000 43.9 85,440 18.3 18.7 OK
2-10 700,000 13,000 43.9 128,160 18.1 18.6 OK
2-11 700,000 13,000 81.6 85,440 20.4 20.3 OK
2-12 700,000 13,000 81.6 128,160 19.9 20.0 OK
2-13 700,000 42,000 43.9 85,440 16.3 15.5 OK
2-14 700,000 42,000 43.9 128,160 16.1 15.5 OK
2-15 700,000 42,000 81.6 85,440 17.5 16.3 OK
2-16 700,000 42,000 81.6 128,160 17.2 16.1 OK
제 5장 해석 결과 분석 및 각가속도 저감 방안
5.1튜닝휠 설치 시 비틀림진동 해석 결과
5.1.1해석 결과 분석
Fig.5.1～ Fig.5.16은 튜닝휠 설치 시 크랭크축에 설치된 엔진의 선수,선
미 측 평형추를 구동하는 롤러 체인 스프로킷 휠에서의 비틀림 각가속도를 구
한 것이다.최대 비틀림각가속도는 운전금지구간을 제외한 범위에서 구한 것
으로 주로 최대운항속도 근처에서 최대치를 나타낸다.따라서 각 영향요소 별
로 비틀림 각가속의 크기를 비교해 보면,최대 크기의 튜닝휠과 플라이휠이
장착되었을 때 각가속도가 가장 낮은 값을 나타내고 축계의 비틀림 응력도 선
급 규정치를 만족하는 것으로 나타났다.최대 크기의 튜닝휠과 최소크기의 플
라이휠 또는 최소 크기의 튜닝휠(미설치)과 최대크기의 플라이휠이 설치되는
경우는 각가속도가 Limit1을 초과하며 최소 크기의 튜닝휠(튜닝휠 미설치)과
플라이휠이 설치되는 경우 각가속도가 Limit2를 초과할 뿐만 아니라 축계의
응력도 선급 규정치를 초과하였다.
5.1.2상관분석 결과
선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의 설계
인자에 대한 상관분석 결과(Table5.1참조),튜닝휠 모멘트에 대해서 상관계
수가 |r|＞0.7이고 P-값이 유의수준 (α=0.05)보다 작으므로 대립가설(對立
假說,alternativehypothesis)이 채택된다.즉,튜닝휠의 모멘트와 각가속도는
음의 강한 상관 관계를 갖는다.이는 튜닝휠의 모멘트가 각가속도의 크기에
많은 영향을 끼치므로 튜닝휠의 크기를 조정하는 것이 각가속도의 크기를 조
절하는데 가장 효과적이다.
플라이휠 모멘트에 대해서 P-값이 유의수준 (α=0.05)보다 작으므로 대립
가설이 채택되나 상관계수가 0.4≤ |r|≤0.7이므로 약한 상관 관계를 갖는다.
따라서 회귀분석에 의해 사용여부를 결정할 수 있다.
중간축의 스프링상수와 프로펠러의 모멘트는 P-값이 유의수준보다 작으므
로 귀무가설(歸無假說,nulhypothesis)이 채택된다(대립가설 기각).즉,선수
측 평형추 절점에서의 각가속도에 대한 상관관계가 거의 없다.
선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의 설계
인자에 대한 상관분석 결과(Table5.2참조),튜닝휠 모멘트와 플라이휠 모멘
트에 대해서 상관계수가 0.4≤ |r|≤ 0.7이고 P-값이 유의수준 (α=0.05)보다
작으므로 대립가설이 채택되나 약한 상관 관계를 갖는다.따라서 회귀분석에
의해 사용여부를 결정할 수 있다.
Table5.1 Correlationanalysisforfactorstoangularacceleration
offore-momentcompensatorincaseoftuningwheel
Item
Tuning
wheel
moment
MFTW
Flywheel
moment
MFFW
Intermediate
shaft
stiffness
kFIS
Propeler
moment
MFPP
Correlationr -0.811 -0.540 0.050 -0.020
P-Value 0.000 0.031 0.853 0.941
Result Accept Reject Reject Reject
Table5.2 Correlationanalysisforfactorstoangularacceleration
ofafter-momentcompensatorincaseoftuningwheel
Item
Tuning
wheel
moment
MFFW
Flywheel
moment
MFFW
Intermediate
shaft
stiffness
kFIS
Propeler
moment
MFPP
Correlationr -0.711 -0.664 0.053 -0.017
P-Value 0.002 0.005 0.845 0.951
Result Accept Accept Reject Reject
선수 측과 선미 측에서의 각가속도에 대한 상관분석 결과를 비교하면 튜닝
휠의 모멘트가 선수·선미 측의 각가속도에 가장 큰 상관관계를 가지고 플라이
휠의 모멘트는 튜닝휠의 모멘트보다는 상관관계가 약간 낮게 나타난다.
5.1.3회귀분석 결과
선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도 αF에 대한 4개의
설계인자에 대한 회귀분석 결과는 다음과 같다.
αF= 26.9-0.101×10-3MFTW
- 0.139×10-3MFFW+ 0.099kIS- 4.0×10-6MFPP (5.1)
No 예측변수 계수 SE계수 t P
(a) 상수 26.943 1.584 17.01 0.000
(b) MFTW -0.10083×10-3 8.18×10-6 -12.33 0.000
(c) MFFW -0.13879×10-3 16.92×10-6 -8.20 0.000
(d) kFIS 0.0995 0.1302 0.76 0.461
(e) MFPP -3.51×10-6 11.49×10-6 -0.31 0.766
S=0.981848, R2= 95.2%, R2(수정)= 93.5% (5.2)
회귀분석을 하면 4개의 설계변수와 각가속도의 관련성을 회귀방정식인 식
(5.1)과 같이 식으로 나타낼 수 있다.즉,여러 설계변수가 복합적인 영향이 있
을 때,그 영향정도를 계수로,설계변수의 유효성 여부는 P-값에 의해 판단
수 있다.여기서 SE계수는 표준오차(standarderror)를 나타내고 t값은 회귀식
의 계수에 대한 t-검정으로 t값이 높은 변수일수록 각가속도를 설명하는데 공
헌도가 크다.S는 오차(error)값의 산포 즉,Y값에서 추정치(fits)를 뺀 값의
표준편차이다.결정계수(coefficienofdetermination) R2은 총변동 중에서 회
귀선에 의하여 설명되는 변동이 차지하는 비율로서 값의 범위는 0≤ R2≤1
이며 만약 모든 측정값들이 회귀선상에 위치한다면 R2=1이 된다.R2(수정)은
우수한 예측변수의 선정에 유용하도록 고안된 통계량으로 무의미한 변수를 설
명변수로 사용했을 때를 고려한 조정변수이다.
식(5.2)의 R2이 65% 이상이므로 회귀식(5.1)은 적합하다고 판단할 수 있
으며 전체 변동 중에서 회귀식에 의해 설명되는 변동이 95.2%로 매우 높은
편이다.선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개
의 설계인자에 대해 상기 표에서 (a)～(e)의 P-값을 보면 상수와 튜닝휠․플
라이휠의 모멘트 인자에 대해서만 P-값이 유의수준보다 작으므로 세 인자만
을 각가속도 조정을 위해 사용할 수 있으며 식(5.1)은 다음과 같이 된다.
αF= 26.9- 0.101×10-3MFTW-0.139×10-3MFFW (5.3)
식(5.3)에 의해 튜닝휠․플라이휠의 모멘트 값으로 선수 측 스프로킷 휠에서
의 각가속도를 구할 수 있다.
선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도 αA에 대한 4개의
설계인자에 대한 회귀분석 결과는 다음과 같다.회귀 방정식은,
αA= 27.1-0.089×10-3MATW
- 0.172×10-3MAFW+ 0.106kAIS- 3.0×10-6MAPP (5.4)
No 예측변수 계수 SE계수 T P
(a) 상수 27.076 1.643 16.48 0.000
(b) MATW -0.08917×10-3 8.49×10-6 -10.51 0.000
(c) MAFW -0.17241×10-3 17.56×10-6 -9.82 0.000
(d) kAIS 0.1061 0.1350 0.79 0.449
(e) MAPP -2.93×10-6 11.92×10-6 -0.25 0.811
S=1.01824, R2= 95.0%, R2(수정)= 93.1% (5.5)
식(5.5)의 R2이 65% 이상이므로 회귀식(5.4)는 적합하다고 판단할 수 있으
며 전체 변동 중에서 회귀식에 의해 설명되는 변동이 95.0%로 매우 높은 편
이다.선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의
설계인자에 대해 상기 표에서 (a)～(e)의 P-값을 보면 상수와 튜닝휠․플라이
휠의 모멘트 인자에 대해서만 P-값이 유의수준보다 작으므로 세 인자만을 각
가속도 조정을 위해 사용할 수 있으며 식(5.4)는 다음과 같이 된다.
αA= 27.1-0.089×10-3MATW- 0.172×10-3MAFW (5.6)
식(5.6)에 의해 튜닝휠․플라이휠의 모멘트 값을 이용하여 선미 측 스프로킷
휠에서의 각가속도를 구할 수 있다.
5.2비틀림진동 댐퍼 설치 시 비틀림진동 해석 결과
5.2.1해석 결과 분석
Fig.5.17～ Fig.5.32는 비틀림진동 댐퍼 설치 시 크랭크축에 설치된 엔
진의 선수,선미 측 평형추를 구동하는 롤러 체인 스프로킷 휠에서의 비틀림
각가속도를 구한 것이다.최대 비틀림각가속도는 운전금지구간을 제외한 범위
에서 구한 것으로 주로 최대운항속도 근처에서 최대치를 나타낸다.따라서 각
영향요소 별로 비틀림 각가속의 크기를 비교해 보면,최대 크기의 댐퍼과 플
라이휠이 장착되었을 때 각가속도가 가장 낮은 값을 나타내고 있어나 최대 크
기의 튜닝휠과 플라이휠의 경우보다 선미 측의 각가속도가 다소 높게 나타난
다.최대 크기의 댐퍼과 최소크기의 플라이휠 또는 최소 크기의 댐퍼와 최대
크기의 플라이휠이 설치되는 경우는 각가속도가 Limit1를 초과하며 최소 크
기의 댐퍼와 플라이휠이 설치되는 경우 각가속도가 Limit2를 초과할 뿐만 아
니라 축계의 응력도 선급 규정치를 초과하였다.
5.2.2상관분석 결과
선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의 설계
인자에 대한 상관분석 결과(Table5.3참조),플라이휠의 모멘트에 대해서 상
관계수가 이고 P-값이 유의수준 (α=0.05)보다 작으므로 대립가설이 채택된
다.즉,플라이휠의 모멘트와 각가속도는 음의 강한 상관 관계를 갖는다.이는
플라이휠의 모멘트가 각가속도의 크기에 많은 영향을 끼치므로 플라이휠의 크
기를 조정하는 것이 각가속도의 크기를 조절하는데 가장 효과적이다는 것이
다.
비틀림댐퍼의 댐핑,중간축의 스프링상수 및 프로펠러의 모멘트는 P-값이
유의수준보다 작으므로 귀무가설이 채택된다(대립가설 기각).즉,선수 측 평
형추 절점에서의 각가속도에 대한 상관관계가 거의 없다.
Table5.3 Correlationanalysisforfactorstoangularacceleration
offore-momentcompensatorincaseofT/V damper
Item
T/V
damper
damping
dFTV
Flywheel
moment
MFFW
Intermediate
shaft
stiffness
kFIS
Propeler
moment
MFPP
Correlationr -0.449 -0.775 0.267 -0.045
P-Value 0.081 0.000 0.317 0.868
Result Reject Accept Reject Reject
선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의 설계
인자에 대한 상관분석 결과(Table5.4참조),플라이휠의 모멘트에 대해서 상
관계수가 |r|＞ 0.7이고 P-값이 유의수준 (α=0.05)보다 작으므로 대립가설이
채택된다.즉,플라이휠의 모멘트와 각가속도는 음의 강한 상관 관계를 갖는
다.이는 플라이휠의 모멘트가 각가속도의 크기에 많은 영향을 끼치므로 플라
이휠의 크기를 조정하는 것이 각가속도의 크기를 조절하는데 가장 효과적이다
는 것이다.
비틀림댐퍼의 댐핑,중간축의 스프링상수 및 프로펠러의 모멘트는 P-값이
유의수준보다 작으므로 귀무가설이 채택된다(대립가설 기각).즉,선미 측 평
형추 절점에서의 각가속도에 대한 상관관계가 거의 없다.
선수 측과 선미 측에서의 각가속도에 대한 상관분석 결과를 비교하면 튜닝
휠의 모멘트가 선수·선미 측의 각가속도에 가장 큰 상관관계를 가지고 플라이
휠의 모멘트는 튜닝휠의 모멘트보다는 상관관계가 약간 낮게 나타난다.
Table5.4 Correlationanalysisforfactorstoangularacceleration
ofafter-momentcompensatorincaseofT/V damper
Item
T/V
damper
damping
dATV
Flywheel
moment
MAFW
Intermediate
shaft
stiffness
kAIS
Propeler
moment
MAPP
Correlationr -0.413 -0.844 0.186 -0.022
P-Value 0.112 0.000 0.491 0.936
Result Reject Accept Reject Reject
5.2.3회귀분석 결과
선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도 aF에 대한 4개의
설계인자에 대한 회귀분석 결과는 다음과 같다.회귀 방정식은,
αF= 22.8-4.0×10-6dFTV
- 0.147×10-3MFFW+ 0.391kFIS- 6.0×10-6MFPP (5.7)
No 예측변수 계수 SE계수 T P
(a) 상수 22.785 1.899 12.00 0.000
(b) dFTV -3.69×10-6 0.88×10-6 -4.22 0.000
(c) MFFW -0.14741×10-3 20.24×10-6 -7.28 0.000
(d) kFIS 0.3912 0.1557 2.51 0.029
(e) MFPP -5.85×10-6 13.74×10-6 -0.43 0.678
S=1.17396, R2= 87.5%, R2(수정)= 83.0% (5.8)
식(5.8)의 R2이 65% 이상이므로 회귀식(5.7)은 적합하다고 판단할 수 있으며
전체 변동 중에서 회귀식에 의해 설명되는 변동이 87.5%로 다소 높은 편이다.
선수 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의 설계인
자에 대해 상기 표에서 (a)～(e)의 P-값을 보면 상수,댐퍼의 댐핑,플라이휠
의 모멘트 및 중간축의 스프링상수 인자에 대해서만 P-값이 유의수준보다 작
으므로 네 인자만을 각가속도 조정을 위해 사용할 수 있으며 식(5.7)은 다음
과 같이 된다.
αF= 22.8-4.0×10-6dFTV- 0.147×10-3MFFW+0.391kFIS (5.9)
식(5.9)에 의해 댐핑,플라이휠의 모멘트 값,중간축의 스프링상수 값으로 선
수 측 스프로킷 휠에서의 각가속도를 구할 수 있다.
선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도 αA에 대한 4개의
설계인자에 대한 회귀분석 결과는 다음과 같다.회귀 방정식은,
αA= 23.8-4.0×10-6dATV
- 0.182×10-3MAFW+ 0.308kAIS- 3.0×10-6MAPP (5.10)
No 예측변수 계수 SE계수 T P
(a) 상수 23.751 1.746 13.61 0.000
(b) dATV -3.86×10-6 0.81×10-6 -4.80 0.001
(c) MAFW -0.18233×10-3 18.61×10-6 -9.80 0.000
(d) kAIS 0.3084 0.1431 2.15 0.054
(e) MAPP -3.22×10-6 12.63×10-6 -0.25 0.804
S=1.07922, R2= 91.8%, R2(수정)= 88.9% (5.11)
식(5.11)의 R2이 65% 이상이므로 회귀식(5.10)은 적합하다고 판단할 수 있으
며 전체 변동 중에서 회귀식에 의해 설명되는 변동이 91.8%로 매우 높은 편
이다.선미 측 평형추에서의 크랭크축 절점의 비틀림 각가속도에 대한 4개의
설계인자에 대해 상기 표에서 (a)～(e)의 P-값을 보면 상수,댐퍼의 댐핑 및
플라이휠의 모멘트 인자에 대해서만 P-값이 유의수준보다 작으므로 세 인자
만을 각가속도 조정을 위해 사용할 수 있으며 식(5.10)은 다음과 같이 된다.
αA= 23.8-4.0×10-6dATV- 0.147×10-3MAFW (5.12)
식(5.12)에 의해 댐퍼의 댐핑,플라이휠의 모멘트 값으로 선미 측 스프로킷 휠
에서의 각가속도를 구할 수 있다.
5.3비틀림 각가속도 저감 방안
엔진으로부터 발생하는 2차 자유모멘트를 최소화하기 위해 엔진의 선수·선
미 양측에 설치된 평형추를 구동시키는 롤러 체인 스프로킷 휠에서의 각가속
도를 가장 많이 저감시키는 방법으로 튜닝휠 또는 비틀림진동 댐퍼를 설치하
거나 플라이휠을 포함하여 이들 부품의 크기를 키우는 방법이다.그러나 상관
분석에 의하면 대용량의 튜닝휠과 플라이휠을 적용하는 것이 가장 효과적인
방법으로 나타났다.
또한 경제적인 측면이나 유지보수 측면에서도 비틀림진동 댐퍼보다는 튜닝
휠을 적용하는 것이 훨씬 많은 장점을 가지고 있다.
Enginespeed[rpm]
(a)Onthefore-momentcompensator(24.8rad/s2)
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(b)Ontheafter-momentcompensator(25.0rad/s2)
Fig.5.1 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case1-1]
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5thorder
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Fig.5.2 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case1-2]
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Fig.5.3 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case1-3]
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Fig.5.4 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:12860)[Case1-4]
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Fig.5.5 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case1-5]
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Fig.5.6 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case1-6]
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Fig.5.7 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case1-7]
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Fig.5.8 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :0,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case1-8]
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Fig.5.9 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case1-9]
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Fig.5.10 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case1-10]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(19.5rad/s2)
Fig.5.11 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case1-11]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(19.3rad/s2)
Fig.5.12 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W:13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case1-12]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.3rad/s2)
Fig.5.13 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case1-13]
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(a)Onthefore-momentcompensator(15.2rad/s2)
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.2rad/s2)
Fig.5.14 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case1-14]
Barredrange
Synthesizedangularacceleration
5thorder
Barredrange
Synthesizedangularacceleration
5thorder
Enginespeed[rpm]
(a)Onthefore-momentcompensator(16.2rad/s2)
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.8rad/s2)
Fig.5.15 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case1-15]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.7rad/s2)
Fig.5.16 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(T/W :60000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case1-16]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(23.0rad/s2)
Fig.5.17 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case2-1]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(22.8rad/s2)
Fig.5.18 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case2-2]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(24.6rad/s2)
Fig.5.19 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case2-3]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(24.5rad/s2)
Fig.5.20 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case2-4]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(16.3rad/s2)
Fig.5.21 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case2-5]
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Fig.5.22 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case2-6]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(17.2rad/s2)
Fig.5.23 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case2-7]
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Fig.5.24 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:30000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case2-8]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(18.7rad/s2)
Fig.5.25 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case2-9]
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(a)Onthefore-momentcompensator(18.1rad/s2)
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(b)Ontheafter-momentcompensator(18.6rad/s2)
Fig.5.26 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :13000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case2-10]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(20.3rad/s2)
Fig.5.27 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case2-11]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(20.0rad/s2)
Fig.5.28 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :13000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case2-12]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.5rad/s2)
Fig.5.29 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:85440) [Case2-13]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(15.5rad/s2)
Fig.5.30 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :42000,Inter.shaft:43.9×106,
Propeller:128160) [Case2-14]
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(b)Ontheafter-momentcompensator(16.3rad/s2)
Fig.5.31 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:85440) [Case2-15]
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(a)Onthefore-momentcompensator(17.2rad/s2)
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(b)Ontheafter-momentcompensator(16.1rad/s2)
Fig.5.32 Synthesizedangularaccelerationoncrankshaft
(Damp:700000,F/W :42000,Inter.shaft:81.6×106,
Propeller:128160) [Case2-16]
Synthesizedangularacceleration
5thorder
Synthesizedangularacceleration
5thorder
제 6장 결 론
본 연구에서는 엔진으로부터 발생하는 2차 자유모멘트 상쇄를 위해 크랭크
축에 의해 구동되는 평형추가 설치된 엔진 및 추진축계를 설계할 때 이러한
체인구동 시스템에 걸리는 비틀림진동 각가속도 저감방안을 고찰하였다.이를
위해 비틀림진동 각가속도에 영향을 끼치는 여러 인자들의 각 수준 별로
MAN B&W 5S70MC-C엔진에 대해 비틀림 진동을 해석하여 이들 인자들의
각가속도에 대한 상관도와 회귀식을 구하였으며,그 결과를 요약하면 다음과
같다.
(1)비틀림진동 해석을 이용하여 추진축계를 설계할 때 가장 많이 사용하는
튜닝휠 또는 비틀림진동 댐퍼의 설치,플라이휠을 포함하여 이들 부품의 크기
조정,중간축의 직경 조정 및 연구 목적인 프로펠러의 크기 조정과 같은 5개
의 설계인자에 대해 전조합 실시법을 이용하여 각 수준별 전체 조합에 대해
비틀림 진동을 해석하고 평형추를 구동하는 크랭크축의 해당 질점에서의 비틀
림 각가속도를 구하였다.
(2)이들 설계인자가 축계의 비틀림 각가속도의 저감에 영향을 미치는지를
파악하기 위해 통계적 기법인 상관분석을 실시하였으며 그 결과 튜닝휠과 플
라이휠의 크기가 클수록,비틀림진동 댐퍼의 댐핑효과가 클수록 각가속도가
가장 많이 줄어드는 것으로 나타났다.
(3)중간축의 직경 조정에 의한 비틀림 스프링상수와 프로펠러의 질량관성
모멘트의 크기가 체인 구동시스템의 각가속도에 미치는 영향은 미소하였다.
(4)또한 회귀분석을 실시하여 이들 설계인자와 각가속도의 관계식인 회귀
식을 구하여 이들 인자 값으로만 간단하게 각가속도를 구하고 나아가 비틀림
진동 각가속도를 최적화할 수 있는 방법을 제시하였다.
본 연구에서는 각가속도의 감소에 의해 체인의 진동에 미치는 영향은 포함
하지 않았다.따라서 체인구동시스템에서 과도한 각가속도에 의해 발행하는
문제를 효과적으로 해결하기 위해서는 각가속도 감소와 체인 진동과의 관계를
포함하여 체인 구동시스템에 걸리는 각가속도에 의한 체인의 진동을 줄이기
위해 엔진제작사에 의해 제안된 평형추의 크기 감소,체인의 인장력 증가 및
가이드 바의 접촉력 증가가 체인의 진동에 미치는 영향에 대해서 보다 많은
연구가 이루어져야 한다.
참 고 문 헌
[1]전효중,“박용 디이젤 기관축계의 감쇠강제 비틀림진동 해석에 관한 연구”,
한국박용기관학회지,제4권 제2호,pp.3～23,1980.
[2]MAN B&W DieselA/S,"AngularAccelerationLimitsatChainDrives
forEngineswith2ndOrderMomentCompensator",2004.
[3]안락선,신철수,“최신 기구학”,동명사,pp.351～362,1995.
[4]Dennis A.Lundel,"Controling PolygonalSpeed Variation",Power
TransmissionDesign,p.63,1987.
[5]Rexnord사 자료,"RolerChainDesign",p.7.
[6]Sine L.Pedersen,"Simulation and Analysis ofRolerChain Drive
Systems",TechnicalUniversity ofDenmark and Alborg University
Ph.Dthesis,pp.1～2,47～48,2004.
[7]S.W.Nicol,J.N.Fawcett,"ReductionofNoiseandVibrationinRoler
ChainDrives",ProcInstnMechEngrsVol.19139/77,pp.363～371,
1977.
[8]유정대,이병운,“저속 2행정 디젤엔진의 진동특성과 방진대책”,한국박용
기관학회지,제27권 제2호,pp.174～180,2003
[9]MAN B&W DieselA/S,"VibrationCharacteristicsofTwo-StrokeLow
SpeedDieselEngines",1995.
[10]MAN B&W DieselA/S,"Symposium ofEngineDynamics",1998.
[11]전효중,“소수 시린더 디젤엔진 추진축계의 비틀림진동문제”,한국박용기
관학회지,제13권 제1호,pp.1～12,1989.
[12]장민오,영향계수법에 의한 엔진축계의 종·횡·비틀림 연성진동 해석에 관
한 연구“,한국해양대학교원 박사논문,2004.
[13]전효중,김의간,옥류관,이돈출 “여러개의 분지를 갖는 동력장치의 비틀
림진동 해석”,한국박용기관학회지,제13권 제2호,pp.21～42,1989.
[14]김영만,전효중,“디이젤기관 추진축계 설계를 위한 전산프로그램 개발에
관한 연구”,한국박용기관학회지,제8권 제1호,pp.37～48,1984.
[15]김정렬,전효중,“기계적 임피던스법에 의한 박용 디젤기관 추진축계의
강제감쇠 비틀림진동의 계산에 관한 연구”,한국박용기관학회지,제9권 제
4호,pp.307～316,1985.
[16]임영복,“디젤기관 착화실패가 크랭크축계 비틀림진동에 미치는 영향의
이론적 고찰“,한국해양대학교원 석사논문,1986.
[17]이태희,이광기,정상진,“실험계획법과 유한요소해석에 의한 디스크 브레
이크의 열변형 최적설계”,대한기계학회논문집 A권,제25권 제12호,2001.
[18]박성현,“현대실험계획법”,민영사,pp.11～12,2001.
[19]정몽구,“제조부문 Six Sigma개선전문가(BB)/Improve",한국표준협회,
pp.14～64,2002.
[20]김동수,DrabkinSergey,"다변수 실험계획법을 이용한 진동침하 영향 요
소 연구“,한국지반공학회지,제12권 제4호,pp.64～64,1996.
[21]정우영,“상관,회귀분석의 이해”,창원특수강(주),pp.2,2002.
